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Экспериментальное исследование поворотно-колебательных вибраций 
платформы вибромашины, возбуждаемых шаровым автобалансиром 
В. В. Яцун, Г. Б. Филимонихин, А. Ю. Невдаха, В. В. Пирогов 
Експериментально досліджені поворотно-коливальні вібрації платформи 
вібромашини, збуджені кульовим автобалансиром. 
Закон зміни віброприскорень на платформі вивчався з використанням да-
тчиків акселерометрів, плати аналогово-цифрового перетворювача з USB ін-
терфейсом і персонального комп'ютера. Амплітуда швидких і повільних вібро-
переміщень платформи вивчалася з використанням лазерного променя. 
Встановлено, що резонансна частота (частота власних коливань) плат-
форми становить: 62,006 рад/с для маси платформи 2000 г; 58,644 рад/с – для 
2180 г; 55,755 рад/с – для 2360 г. Похибка визначення частот не перевищує 
0,2 %. 
Кульовий автобалансир збуджує практично ідеальні двочастотні вібрації 
платформи вібромашини. Повільна частота відповідає швидкості обертання 
центру куль навколо поздовжньої осі вала, а швидка – швидкості обертання 
валу з прикріпленим до нього дебалансом. Двочастотний режим виникає в ши-
рокому діапазоні зміни параметрів і основні його характеристики можна змі-
нювати зміною маси куль і дебаланса, кутової швидкості обертання валу. 
Експериментально встановлено, що кулі застряють на частоті, меншою 
приблизно на 1 % резонансної частоти коливань платформи. 
У припущенні, що платформа здійснює двочастотні коливання, в програ-
мному пакеті для статистичного аналізу Statistica були підібрані коефіцієнти 
в відповідному законі. При цьому було встановлено, що: 
– процес визначення величин коефіцієнтів стійкий (робастний), коефіціє-
нти практично не змінюються від зміни інтервалу часу вимірювання закону ру-
ху платформи; 
– амплітуда прискорень від повільних коливань прямопропорційна сумарній
масі куль і квадрату частоти застрявання куль; 
– амплітуда швидких коливань прямопропорційна дебалансу на корпусі ав-
тобалансира і квадрату кутової швидкості обертання валу. 
Розбіжність між законом руху, отриманим експериментально і законом, 
отриманим методами статистичного аналізу, менша 3 %. 
Отримані результати роблять актуальними як аналітичні дослідження 
динаміки, розглянутої вібромашини, так і створення дослідного зразка вібро-
машини 
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Среди вибромашин типа грохотов, вибростолов, виброконвейеров, вибро-
мельниц и т. п. перспективными являются многочастотно-резонансные. 
Многочастотные вибромашины имеют большую производительность [1], 
резонансные – наиболее энергоэффективны [2], а многочастотно-резонансные 
объединяют преимущества как первых, так и вторых [3]. 
Для возбуждения двухчастотных резонансных вибраций предложено ис-
пользовать пассивные автобалансиры – шаровые, роликовые, маятниковые [4]. 
Способ основан на эффекте Зомерфельда [5]. 
Предложены конструкции новых вибромашин и исследовалась работоспо-
собность ряда таких машин теоретически, 3D моделированием, натурными и 
вычислительными экспериментами [5–8]. 
Актуально экспериментально исследовать работоспособность указанного 
метода возбуждения двухчастотных резонансных вибраций для одномассной 
вибромашины с поворотно-колебательным движением платформы. 
 
2. Анализ литературных данных и постановка проблемы 
В [4] предложено использовать в виде двухчастотного вибровозбудителя 
пассивный автобалансир – шаровой, роликовый или маятниковый. При опреде-
ленных условиях корректирующие грузы собираются вместе, не могут догнать 
вал, на который насажен автобалансир и застревают на резонансной частоте ко-
лебаний платформы. Так образуется первый – инерционный вибровозбудитель, 
возбуждающий медленные резонансные колебания платформы. На корпус ав-
тобалансира устанавливается дебаланс. Так образуется второй – инерционный 
зарезонансный вибровозбудитель, возбуждающий быстрые (зарезонансные) ко-
лебания платформы. Параметры двухчастотных вибраций меняются путем из-
менения скорости вращения вала, дебалансной массы на корпусе автобаланси-
ра, суммарной массы грузов. 
Работоспособность нового метода исследована для одномассной виброма-
шины с прямолинейным поступательным движением платформы 3D моделиро-
ванием [4], натурным экспериментом [6], аналитически [7], с проведением вы-
числительных экспериментов [8]. 
Актуальным является возбуждение двухчастотных вибраций в одномассо-
вых вибромашинах с поворотно-колебательным движением платформы. Такие 
машины имеют простую конструкцию и единственную резонансную частоту, 
что облегчает задачу их проектирования. 
Следует отметить, что режимы застревания корректирующих грузов ис-
следовались в: 
[9] – для ротора, установленного на две изотропные опоры, несущего 
двухмаятниковый автобалансир; 
[10] – в рамках плоской модели ротора на изотропных опорах, несущего 
многомаятниковый (многошаровой) автобалансир; 
[11] – для ротора, установленного на две изотропные опоры, несущего 
двухшаровой автобалансир; 












[13] – для плоского ротора с двухшаровым автобалансиром, установленно-
го посередине гибкого невесомого вала; 
[14] – в рамках плоской модели уравновешенного ротора на изотропных 
опорах, несущего двухшаровой автобалансир; 
[15] – для ротора, установленного на две изотропные опоры, несущего два 
двухмаятниковых автобалансира; 
[16] – в рамках плоской модели ротора на изотропных опорах, несущего 
двухшаровой автобалансир; 
[17] – в рамках модели, в которой дисковый ротор насажен на гибкий вал и 
на вал насажен двухшаровой автобалансир; 
[18] – в рамках плоской модели ротора на анизотропных опорах, несущего 
двухшаровой автобалансир; 
[19] – в рамках плоской модели ротора с двухшаровым автобалансиром, 
установленного на изотропные опоры, прикрепленные к упруго-вязкому фун-
даменту, совершающему прямолинейные поступательные движения. 
В перечисленных случаях ротор установлен на осесимметричные (изо-
тропные) опоры. Во всех случаях обнаружены режимы застревания грузов на 
частотах, близких к резонансным.  
Однако рассматриваемая вибромашина имеет сильную асимметрию опор. 
Поэтому актуально проверить, будет ли и в этом случае пассивный автобалан-
сир работать как два независимых инерционных возбудителя вибраций и будут 
ли при этом возбуждаться двухчастотные вибрации. 
Аналитически устойчивость режимов застревания исследовалась по Ляпу-
нову (в малом) при малом значении отношения массы корректирующих грузов 
к массе ротора. С одной стороны, такие исследования достаточно трудоемкие. 
С другой стороны, получаемые таким способом условия устойчивости прояв-
ляют (сильно) асимптотические свойства [8]. Поэтому условия стают непри-
годными даже при незначительном возрастании малого параметра. Сам же за-
кон движения системы, соответствующий режиму застревания грузов, асимпто-
тических свойств не проявляет и практически равномерно пригоден для всех 
значений параметров системы. 
С учетом вышесказанного актуально первоначально экспериментально ис-
следовать закон поворотно-колебательных вибраций платформы вибромашины, 
возбуждаемых шаровым автобалансиром. 
 
3. Цель и задачи исследований 
Целью работы является экспериментальное исследование поворотно-
колебательных вибраций платформы вибромашины, возбуждѐнных шаровым 
автобалансиром. Достижение цели позволит сделать вывод о работоспособно-
сти рассматриваемой вибромашины и скорректировать дальнейшие аналитиче-
ские исследования ее динамики.  
Для достижения поставленной цели нужно решить следующие задачи: 
– определить резонансные частоты платформы без и с дополнительными 









– установить тип вибраций платформы и подобрать коэффициенты в пред-
полагаемом законе изменения виброускорений платформы вибромашины с ис-
пользованием методов статистического анализа; 
– изучить работу автобалансира в качестве двухчастотного возбудителя 
вибраций; 
– изучить влияние параметров вибромашины и автобалансира на характе-
ристики двухчастотных вибраций. 
 
4. Методы исследований вибраций платформы вибромашины, воз-
буждаемых шаровым автобалансиром 
Поворотно-колебательное движение платформы вибромашины изучается 
по движению рамы платформы. Рама рассматривается как твердое тело. Дви-
жение рамы изучается по виброускорениям. Это связано с тем, что вибропере-
мещения (виброскорости) медленных колебаний платформы значительно 
больше виброперемещений (виброскоростей) быстрых колебаний. Сопостави-
мыми являются только виброускорения. 
Для измерения виброускорений используется датчик ускорений 
MMA6231Q 2AX 4. Диапазон измеряемых виброускорений 4g. Аналоговый 
сигнал от датчика оцифровывается аналогово-цифровым преобразователем 
(АЦП) ADXL202EB-232A с USB интерфейсом фирмы Analog Devices, Inc. 
(USA). Датчик соединяется с платой, а она – с персональным компьютером. 
Измерительная система работает в 3-х режимах: 
1. В режиме осциллографа на экран компьютера выводится график не-
скольких колебаний сигнала, захватываемого платой. 
2. В режиме спектрального анализатора на экран компьютера выводится 
график спектра колебаний. 
3. В режиме самописца захватывается и оцифровывается сигнал, снимае-
мый с датчика. 
Вид возбуждаемых вибраций платформы предлагается определять с ис-
пользованием элементов теории колебаний [20]. 
Спектр частот возбуждаемых вибраций определяется в режиме спектраль-
ного анализатора. 
Захваченный и оцифрованный в режиме самописца закон изменения виб-
роускорения интерпретируется как сигнал. Полученные данные сохраняются в 
виде таблицы. 
Датчик ускорений позволяет снимать аналоговый сигнал с рамы. Плата 
аналогово-цифрового преобразователя оцифровывает сигнал N раз в секунду и 
записывает его в виде таблицы с двумя столбцами. В первом столбце стоит 
время, во втором – величина сигнала в вольтах. 
На основании проведенных экспериментов делается предположение, что 
колебания платформы двухчастотные. Коэффициенты в законе изменения виб-
роускорений при двухчастотных колебаниях идентифицируются с использова-
нием метода наименьших квадратов, реализованного в программном пакете для 
статистического анализа Statistica [21]. Для этого данные из таблицы вибро-












деления таких характеристик вибраций, как быстрая и медленная частоты коле-
баний. Значительно упрощается процесс определения амплитуд колебаний со-
ответствующих виброускорений. 
Коэффициенты в законе изменения виброускорений определяются не ме-
нее трех раз. Это позволяет найти как средние значения коэффициентов, так и 
оценить погрешность определения этих величин. 
Сравниваются законы изменения виброускорений, полученные экспери-
ментально и методами статистического анализа.  
Пропорциональность изменения амплитуды платформы предлагается так-
же исследовать с использованием лазерной указки. 
Дополнительные детали проведения экспериментов описаны при изложе-
нии результатов экспериментов. 
 
5. Результаты исследований поворотно-колебательных вибраций 
платформы вибромашины, возбуждаемых шаровым автобалансиром 
5. 1. Описание стенда вибромашины 
Для исследования вибраций, возбужденных шаровым автобалансиром, был 
модернизирован созданный ранее стенд [6] (рис. 1). В проводимых эксперимен-
тах выбраны конструкции опор, позволяющие платформе осуществлять пово-
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Рис. 1. Стенд вибромашины: а – общий вид (1 – станина, 2 – упругая опора 
платформы, 3 – шарнирная опора платформы, 4 – платформа, 5 – опора вала; 6 
– вал; 7 – автобалансир; 8 – дебаланс; 9 – асинхронный электродвигатель; 10 – 
ременная передача; 11 – вибродатчик, 12 – лазерная указка); б – шарнирная 
опора платформы; в – дебаланс и шары; г – дополнительные грузы, А – место 










– изменять количество шаров в автобалансире; 
– изменять массу дебаланса путем использования нескольких одинаковых 
дебалансов (рис. 1, в); 
– изменять массу платформы с помощью дополнительных грузов (рис. 1, г); 
– изменять частоту вращения вала, жесткость пружинных опор; 
– замерять виброускорения на платформе; 
– наблюдать за движением шаров относительно корпуса автобалансира в 
стробоскопическом свете; 
– оценивать амплитуды поворотно-колебательных вибраций платформы по 
движению лазерного луча на экране. 
 
5. 2. Характеристики стенда вибромашины и тестирование методов 
исследования 
Эксперименты проводились для двух шаров в автобалансире. Масса одного 
шара – 21 г. 
Наличие шарнирной опоры позволяют совершать платформе только одно 
единственное движение – поворотно-колебательное. 
При отсутствии вращения вала и неподвижных шарах в автобалансире бы-
ли исследованы малые поворотно-колебательные движения платформы по ее 
виброускорениям. 
В соответствии с линейной теорией колебаний, закон изменения вибро-
ускорений (формально) должен соответствовать закону свободных затухающих 
колебаний [20]: 
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где 0 – частота собственных колебаний платформы; α, β – амплитуда и фаза 
колебаний; U0 – постоянное смещение. 
Включалась аналогово-цифровая плата в режиме осциллографа, платформа 
отклонялась от равновесного положения и резко отпускалась. Затем записыва-
лись показания осциллографа во время колебаний платформы. 
В результате проведения экспериментов была получена зависимость виб-
роускорений платформы от времени. В зависимости время меняется с равным 
шагом. Заметим, что как шаг изменения времени, так и интервал «измерений» 
виброускорений, может изменяться в широких диапазонах. 
Затем полученные данные были переданы в программный пакет для стати-
стического анализа Statistica. Пакет, с использованием метода наименьших 
квадратов, определяет неизвестные коэффициенты α, h, 0, β, U0, входящие в 
закон затухающих колебаний (1). 
Идентификация параметров проводилась на разных временных интерва-
лах, соответствующих n=1, 3, 6, 9 медленным колебаниям платформы вибро-
машины. За время одного медленного колебания платформы ее виброускорения 












и результаты идентификации занесены в табл. 1. Аналогичные результаты были 
получены для платформы с дополнительными массами 180 г и 360 г (в табл. 1 
приведены средние значения параметров). Там же приведено в % максимальное 
расхождение η между виброускорениями, найденными экспериментально и по 
закону (1) (по всем точкам измерения виброускорений). 
 
Таблица 1 
Результаты идентификации коэффициентов в законе изменения виброускоре-
ний (1) 
№ М, г n α 0, рад/с β h U0, в η (%) 
1 
2000 
1 8.3825 61.9572 -61.0113 1.3975 1.3952 1 
2 3 5.6559 61.4434 -59.2161 1.2510 1.3965 1 
3 6 5.7121 62.1635 -55.4631 1.2572 1.3948 1 
4 9 5.3431 62.2685 -55.8437 1.2337 1.3948 1 
5 Среднее 6.2734 61.9581 -57.8836 1.2849 1.3953 1 
6 2180 Среднее 44.3388 58.7406 -69.7573 1.3960 1.3944 1 
7 2360 Среднее 293.5435 55.7752 -41.7880 1.8388 1.3938 1 
 
На рис. 2 представлены диаграммы виброускорений платформы, постро-
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Рис. 2. Диаграммы виброускорений платформы, соответствующие свободным 
затухающим колебаниям платформы 
 
Из рис. 2 и табл. 1 видно, что: 
– процесс определения величин параметров устойчивый (робастный), па-
раметры практически не меняются от изменения количества измерений вибро-
ускорений; 
– закон изменения виброускорений платформы с большой точностью опи-








– с увеличением промежутка времени практически не увеличивается рас-
хождение между виброускорениями действительными и найденными по закону 
затухающих колебаний (1); 
– увеличение массы платформы уменьшает частоту собственных колеба-
ний платформы. 
Частота собственных колебаний платформы зависит от моментной жестко-
сти С упругих опор платформы и от момента инерции I платформы относи-
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В свою очередь 
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где =180 г – масса одного дополнительного груза, H=0.2 м – расстояние от 
центра масс дополнительного груза до оси вращения платформы. 




C I               (4) 
 
Жесткость С упругих опор платформы не меняется. Поскольку имеется 
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По результатам экспериментов были определены значения C=234.6789 
H м/рад и I1=0.0610 кг м
2, минимизирующие функционал (5). Соответствующие 
резонансные частоты, моменты инерции платформы и погрешности вычисле-
ний занесены в табл. 2.  
 
Таблица 2 
Собственные (резонансные) частоты колебаний платформы 
№ M, г rez
, рад/с – экспери-
мент 




I, кг м2 
1 2000 61.9581 62.0063 0.078 0.0610 
2 2180 58.7406 58.6439 0.165 0.0682 













Как видно из табл. 2, погрешность определения собственных (резонанс-
ных) частот колебаний платформы не превышает 0.2 %. 
При добавлении грузов масса платформы возрастает на 18 %, а ее осевой 
момент инерции – на 24 %. 
 
5. 3. Идентификация коэффициентов в двухчастотном законе измене-
ния виброускорений платформы 
Эксперименты проводились для двух шаров в автобалансире. Масса одного 
шара – 21 г. 
Определялись частоты и интенсивность составляющих колебаний в диапа-
зоне до 100 Гц (режим спектрального анализатора). На спектральном анализа-
торе наблюдается наличие двух составляющих: на частоте 47 Гц – от дебаланса; 




Рис. 3. Фрагмент окна программы в режиме "Анализ спектра колебаний" 
 
Платформа совершает сложное поворотно-колебательное движение, вы-
званное суммой двух круговых движений – дебаланса с частотой вращения ро-
тора и шаров c собственной частотой колебаний платформы. Это позволяет 
предположить, что виброускорения платформы меняются (формально) по зако-
ну двухчастотных колебаний [20]: 
 
 
0cos( ) cos( ) ,A B rezU U t U t U                (6) 
 
где UA – амплитуда колебаний с частотой вращения ротора;  – частота враще-
ния ротора; t – время; δ – фаза для ротора; UB – амплитуда колебаний с частотой 
вращения шаров; res – частота вращения шаров; γ – фаза для шаров; U0 – по-
стоянное смещение. 
Экспериментально была получена зависимость виброускорений платфор-
мы от времени. Данные были переданы в программный пакет для статистиче-








наименьших квадратов, определил неизвестные коэффициенты UA, , δ, UB, 
res, γ, U0, входящие в закон двухчастотных колебаний (6). 
Результаты идентификации приведены в табл. 3. Там же приведено в про-
центах максимальное расхождение η между виброускорениями, найденными 




Результаты идентификации параметров двухчастотных вибраций (для M=2000 г) 
№ n UA, В UB, В , рад/с 
res, 
рад/с 
δ, рад , рад U0, В η (%) 
1 1 0.184 0.465 307.744 61.358 2.641 0.298 1.418 3 
2 2 0.187 0.452 307.750 61.351 2.632 0.277 1.415 3 
3 3 0.179 0.467 307.763 61.372 2.628 0.284 1.421 3 
Среднее 0.183 0.461 307.752 61.360 2.634 0.286 1.418 3 
 
На рис. 4 построены диаграммы изменения виброускорений, платформы, 
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Рис. 4. Диаграммы виброускорений платформы за время:  













Из диаграмм (рис. 4) и табл. 3 видно, что: 
– процесс вычисления величин коэффициентов в двухчастотном законе 
изменений виброускорений (6) устойчивый (робастный), так как величины ко-
эффициентов практически не зависят от интервала времени, на котором вычис-
ляются; 
– как на небольших, так и на больших интервалах времени (за время не-
скольких медленных колебаний платформы), расхождение между действитель-
ными виброускорениями и виброускорениями, найденными по двухчастотному 
закону (6), не превышает 3 %; 
– частота медленных колебаний платформы равна 61,360 рад/с или 9,766 
Гц, что меньше примерно на 1 % частоты собственных колебаний платформы. 
Аналогичные результаты получены для платформы с одним и двумя до-
полнительными грузами. 
Таким образом, несмотря на сильную асимметрию опор, шаровой автоба-
лансир возбуждает фактически идеальные двухчастотные колебания платфор-
мы. При этом шары застревают на частоте, несколько меньшей резонансной. 
 
5. 4. Влияние параметров стенда на характеристики двухчастотных 
вибраций 
На характеристики двухчастотных вибраций влияют такие основные пара-
метры: масса дебаланса на корпусе автобалансира MD, суммарная масса шаров 
Мcw, масса платформы М, частота вращения вала ωr. 
 
5. 4. 1. Влияние суммарной массы шаров на характеристики вибраций 
Эксперимент проводился для 2-х, 3-х и 4-х шаров. Масса одного шара 21 г. 
В режиме осциллографа по осциллограммам (рис. 5) установлено, что увеличе-
ние массы шаров прямопропорционально увеличивает амплитуду медленных 
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Рис. 5. Диаграммы виброускорений платформы при разной суммарной массе 









Следует отметить, что амплитуда медленных колебаний прямопропорцио-
нальна балансировочной емкости автобалансира. Однако даже 4 шара заполня-
ют небольшую часть беговой дорожки. При этом балансировочная емкость ав-
тобалансира приближенно определяется по формуле 
 
S=nm(R–r),            (7) 
 
где n – количество шаров, m – масса одного шара, R – радиус беговой дорожки, 
r – радиус шара. 
Аналогичный эксперимент по определению пропорциональности изменения 




Рис. 6. Схема установки лазерной указки: 1 – платформа,  
2 – лазерная указка, 3 – лазерный луч, 4 – миллиметровая бумага 
 
При проведении эксперимента дебаланс был извлечен из корпуса, меня-
лось только количество шаров в автобалансире. Во время работы платформы 
лазерный луч проектировался на миллиметровую бумагу, проводились измере-
ния длины проекции луча K (рис. 7). Размещение миллиметровой бумаги на 
расстоянии L от оси, вокруг которой колеблется платформа, позволяет увели-
чить проекцию лазерного луча в L/H раз. 
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Рис. 7. Проверка пропорциональности изменения амплитуды колебаний плат-
формы при разной суммарной массе шаров:  












Было подтверждено, что амплитуда медленных колебаний платформы 
вибромашины прямопропорциональна суммарной массе шаров. Так же, были 
подсчитаны соответствующие размахи колебаний S дальней стороны платфор-
мы (табл. 4).  
 
Таблица 4 
Вычисление размахов медленных колебаний дальней стороны платформы 




2 58 3,750 
3 72 4,688 
 
5. 4. 2. Влияние массы дебаланса на корпусе автобалансира на харак-
теристики вибраций 
В качестве дебаланса на корпусе автобалансира используются жестко за-
крепленные маятники. Эксперимент проводился для трех значений массы деба-
ланса MD: 10, 15 и 20 г. Масса платформы M=2000 г. 
В режиме осциллографа по осциллограммам (рис. 8) установлено, что уве-
личение массы дебаланса на корпусе автобалансира прямопропорционально 
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Рис. 8. Диаграммы виброускорений платформы при разной суммарной массе 
дебаланса: а – МD=10 г; б – МD=15 г; в – МD=20 г 
 
Как и в предыдущем эксперименте, были проведены исследования с ис-
пользованием лазерной указки. При проведении эксперимента шары были из-
влечены из автобалансира, менялась только суммарная масса дебаланса на кор-
пусе автобалансира. Во время вибраций платформы лазерный луч проектиро-
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Рис. 9. Проверка пропорциональности изменения амплитуды платформы при 
разной массе дебаланса МD: а – 10 г; б – 15 г; в –20 г 
 
Было подтверждено, что амплитуда быстрых колебаний платформы 
вибромашины прямопропорциональна массе дебаланса. Были подсчитаны со-
ответствующие размахи колебаний S дальней стороны платформы (табл. 5). 
 
Таблица 5 
Вычисление размахов быстрых колебаний дальней стороны платформы 




2 14 0,875 
3 18 1,25 
 
5. 4. 3. Одновременное влияние суммарной массы шаров и массы де-
баланса на характеристики вибраций 
Для более точной количественной оценки влияния массы шаров и массы 
дебаланса на двухчастотные вибрации был проведен двухуровневый экспери-
мент. Его результат приведен в табл. 6. 
 
Таблица 6 
Зависимость амплитуд быстрых и медленных колебаний платформы (M=2000 г) 
от суммарной массы шаров и массы дебаланса 
№ 








MD, г Мcw, г UA, в UB, в r, рад/с res, рад/с 
1 20 63 0,2841 0,6656 307,7412 61,6621 0,0142 0,0106 
2 20 42 0,2855 0,4654 307,7501 61,6553 0,0143 0,0111 
3 15 42 0,2184 0,4658 307,7498 61,7017 0,0146 0,0111 
4 15 63 0,2175 0,6671 307,7511 61,6632 0,0145 0,0106 
 
В результате эксперимента установлено, что отношение амплитуд быстрых 
и медленных колебаний к соответствующим массам практически не меняется. 
Это подтверждает, что значения амплитуд быстрых и медленных колебаний 













5. 4. 4. Влияние массы платформы на характеристики вибраций 
Влияние массы платформы на характеристики вибраций оценивалось по 
диаграммам виброускорений, построенным в режиме осциллографа. Установ-
лено, что: 
– увеличение массы платформы уменьшает частоту медленных колебаний 
платформы; 
– амплитуда ускорений от медленных колебаний платформы пропорцио-
нальна квадрату частоты застревания шаров. 
В этом же эксперименте исследовалась устойчивость двухчастотных виб-
раций к изменению массы платформы. Для этого, во время работы стенда на 
платформу бросались дополнительные грузы в виде пластилина (общая масса 
до 0.5 кг). Установлено, что режим двухчастотных вибраций устойчив к изме-
нению массы платформы. Увеличение массы платформы уменьшает частоту за-
стревания грузов. При этом шары автоматически подстраиваются под изме-
нившеюся массу платформы. Частота застревания шаров примерно на 1 % 
меньше резонансной частоты колебаний платформы. 
 
5. 4. 5. Влияние частоты вращения вала на характеристики вибраций 
Изменение частоты вращения вала достигалось путем установки шкивов 
разного диаметра. Эксперимент проводился для трех значений частоты враще-
ния вала: 1500, 2250 и 3000 об/мин.  
Влияние частоты вращения вала на характеристики вибраций оценивалось 
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Рис. 10. Диаграммы виброускорений платформы при разной частоте вращения 
вала: а – r=1500 об/мин; б – r=2250 об/мин; в – r=3000 об/мин 
 
Установлено, что амплитуда ускорений от быстрых колебаний платформы 










6. Обсуждение результатов исследования поворотно-колебательных 
вибраций платформы вибромашины, возбуждаемых шаровым автобалан-
сиром 
Проведенные исследования позволили установить, что шаровой автобалан-
сир возбуждает практически идеальные двухчастотные поворотно-
колебательные вибрации платформы вибромашины. Медленная частота соот-
ветствует скорости вращения центра шаров вокруг продольной оси вала, а 
быстрая – скорости вращения вала. Шары застревают на скорости вращения, 
примерно на 1 % меньшей резонансной частоты колебаний платформы. 
Методика определения закона изменения виброускорения с использовани-
ем метода статистического анализа оказалась эффективной. Процесс вычисле-
ния величин коэффициентов в двухчастотном законе изменения виброускоре-
ний устойчивый (робастный), так как величины коэффициентов практически не 
зависят от интервала времени, на котором вычисляются. Расхождение между 
законами, полученными экспериментально и методами статистического анали-
за, менее 3 %.  
Поворотно-колебательные вибрации платформы эффективно изучать и по 
движению лазерного луча. 
В широких диапазонах можно менять характеристики вибраций изменени-
ем массы шаров, массы дебаланса, массы платформы и частоты вращения вала. 
При этом амплитуда медленных колебаний платформы прямопропорциональна 
суммарной массе шаров, а быстрых – массе дебаланса. 
Увеличение массы платформы увеличивает ее осевой момент инерции и 
уменьшает резонансную частоту колебаний. 
Амплитуда ускорений от медленных колебаний платформы пропорцио-
нальна квадрату частоты застревания шаров. Амплитуда ускорений от быстрых 
колебаний платформы пропорциональна квадрату частоты вращения вала. 
Следует отметить, что результаты были получены для конкретного стенда 
вибромашины. Поэтому результаты не могут быть распространены в полном 
объеме на другие вибромашины с вибровозбудителем в виде пассивного авто-
балансира. Однако подход, примененный в данной статье, может быть приме-
нен без принципиальных изменений для других вибромашин, в том числе с 
другой кинематикой движения платформы. 
В дальнейшем планируется построение и анализ механико-математической 
модели вибромашины с поворотно-колебательным движением платформы и 
вибровозбудителем в виде пассивного автобалансира. 
 
7. Выводы 
1. Эффективным методом изучения вибраций платформы является обра-
ботка оцифрованных виброускорений отдельных точек платформы методами 
статистического анализа. 
Резонансные частоты колебаний платформы: при отсутствии дополнитель-
ных масс – 62,006 рад/с или 9,869 Гц, при дополнительной массе 180 г – 58,644 












Погрешность определения резонансных частот не превышает 0.2 %. Увеличе-
ние массы платформы уменьшает резонансную частоту колебаний платформы. 
2. В предположении, что платформа совершают двухчастотные колебания, 
в программном пакете для статистического анализа Statistica были подобраны 
коэффициенты в законе изменения виброускорений платформы. При этом было 
установлено, что: 
– процесс определения величин коэффициентов устойчивый (робастный), 
коэффициенты практически не меняются от изменения интервала времени; 
– как на небольших, так и на больших интервалах времени (за время не-
скольких медленных колебаний платформы), расхождение между законами из-
менения виброускорений платформы, найденными экспериментально и мето-
дом статистического анализа, не превышает 3 %. 
Таким образом, несмотря на сильную асимметрию опор, шаровой авто-
балансир возбуждает практически идеальные двухчастотные вибрации плат-
формы. 
3. Автобалансир работает как два отдельных вибровозбудителя. В первом – 
шары практически равномерно вращаются вокруг продольной оси ротора с ча-
стотой, близкой к резонансной частоте колебаний платформы. Этим шары воз-
буждают медленные резонансные колебания платформы с большой амплиту-
дой. Во втором – масса на корпусе автобалансира возбуждает быстрые колеба-
ния платформы с текущей зарезонансной частотой вращения ротора (48,98 Гц). 
С изменением массы платформы изменяется резонансная частота. Однако 
шары автоматически подстраиваются под текущую резонансную частоту. При 
этом частота вращения (застревания) шаров немного меньше (до 1 %) резо-
нансной частоты колебаний платформы. 
4. Основные параметры системы влияют на характеристики вибраций сле-
дующим образом: 
– амплитуда медленных колебаний прямопропорциональна суммарной 
массе шаров; 
– амплитуда быстрых колебаний прямопропорциональна массе дебаланса 
на корпусе автобалансира; 
– амплитуда ускорений от медленных колебаний платформы пропорцио-
нальна квадрату частоты застревания шаров; 
– амплитуда ускорений от быстрых колебаний платформы пропорциональ-
на квадрату частоты вращения вала; 
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